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RESUMEN 
Los intercambiadores de calor del tipo de coraza y tubo 
constituyen uno de los equipos  más importantes en las 
plantas de procesos químicos. El diseño de los intercam-
biadores de calor desde el punto de vista termodinámico 
se basa en dos aspectos fundamentales, el coeficiente 
global de transferencia de calor y la caída de presión to-
tal. En el año 2007 el Científico chino Guo estableció una 
nueva propiedad termodinámica denominada “Entransía”, 
la cual expresa la capacidad de un cuerpo de transferir 
calor. Esta propiedad puede caracterizar totalmente la ca-
pacidad de transferir calor de un intercambiador de calor 
de tubo y coraza. A la pérdida de esa capacidad se le de-
nomina “Disipación de Entransía”.  Para evaluar el impacto 
ecológico de las máquinas térmicas Angulo-Brown creó 
en el año 1991 la llamada función ecológica. En el pre-
sente trabajo se combina la disipación de entransía con 
la función ecológica y se crea una nueva expresión para 
evaluar el impacto ambiental de los intercambiadores de 
calor. Se realiza además la optimización muticriterial de los 
intercambiadores de calor de tubo y coraza desde el pun-
to de vista de las irreversibilidades.  Son utilizadas como 
funciones objetivo  la función ecológica y el costo. Para 
resolver el problema de optimización multicriterial se utili-
za el método de los Algoritmos Genéticos.
Palabras clave: optimización, intercambiadores de calor, 
función ecológica, entransía, algoritmos genéticos.
SUMMARY
Shell and tube heat exchangers are one of the most im-
portant equipment in chemical processes plants. The heat 
exchanger design from the thermodynamic point of view is 
based on two fundamental aspects, the global heat trans-
ference coefficient and the pressure drop. In 2007 the Chi-
nese Scientist Guo settled a new thermodynamic property 
denominated “Entransy”, which expresses the capacity 
of a body to transfer heat. This property can totally char-
acterize the capacity to transfer heat of a shell and tube 
heat exchange. The loss of this capacity is denominated 
“Entransy Dissipation”.  For evaluating the ecological im-
pact of thermal machines, Angulo-Brown created in 1991 
the “ecological function”. In this paper the “entransy dis-
sipation” and the ecological function were combined and 
a new expression for evaluating the ecological impact 
of shell and tube heat exchangers was created. A multi-
objective optimization of shell and tube heat exchangers 
taking into account irreversibilities is also realized.  The 
ecological function and the cost were used as objective 
functions. For solving the of multi-objective optimization 
problem the method of the Genetic Algorithms is used.
Key words: optimization, heat exchangers, ecological 
function, entransy, genetic algorithms
RESUM
Els intercanviadors de calor del tipus de cuirassa i tub 
constitueixen un dels equips més importants en les plan-
tes de processos químics. El disseny dels bescanviadors 
de calor des del punt de vista termodinàmic es basa en 
dos aspectes fonamentals, el coeficient global de trans-
ferència de calor i la caiguda de pressió total. L’any 2007 
el Científic xinès Guo va establir una nova propietat ter-
modinàmica anomenada Entransia, la qual expressa la 
capacitat d’un cos de transferir calor. Aquesta propietat 
pot caracteritzar totalment la capacitat de transferir calor 
d’un intercanviador de calor de tub i cuirassa. A la pèr-
dua d’aquesta capacitat se li denomina “Dissipació d’En-
transia”. Per avaluar l’impacte ecològic de les màquines 
tèrmiques Angulo-Brown va crear l’any 1991 l’anomena-
da funció ecològica. En el present treball es combina la 
dissipació de entransia amb la funció ecològica i es crea 
una nova expressió per avaluar l’impacte ambiental dels 
intercanviadors de calor. Es realitza a més l’optimització 
multicriterial dels intercanviadors de calor de tub i cuiras-
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sa des del punt de vista de les irreversibilitats. S’utilitzen 
com a funcions objectiu la funció ecològica i el cost. Per 
resoldre el problema d’optimització multicriterial s’utilitza 
el mètode dels Algoritmes Genètics.
Mots clau: Optimització; intercanviadors de calor; funció 
ecològica; entransia; algoritmes genètics.
INTRODUCCIÓN
Anualmente, el planeta consume para satisfacer sus ne-
cesidades energéticas más de tres mil millones de barriles 
de petróleo, tres mil millones de metros cúbicos de gas 
natural y cinco mil millones de toneladas de carbón. 
El consumo energético mundial total en 2005 fue de 500 
EJ (= 5 x 1020 J) (ó 138.900 TWh) con un 86,5% derivado 
de la combustión de combustibles fósiles, aunque hay al 
menos un 10% de incertidumbre en estos datos [1]. Esto 
equivale a una potencia media de 15 TW (= 1.5 x 1013 W). 
No todas las economías mundiales rastrean sus consu-
mos energéticos con el mismo rigor, y el contenido ener-
gético exacto del barril de petróleo o de la tonelada de 
carbón varía ampliamente con la calidad.
Los intercambiadores de calor (ICs) están presentes en la 
mayoría de los sistemas térmicos complejos de las indus-
trias y representan el vehículo más ampliamente usado 
para la transferencia de calor en las aplicaciones de los 
procesos industriales [2]. Ellos son seleccionados para 
servicios tales como: enfriamiento de líquidos o gases, 
procesos donde se condensen vapores de refrigerantes 
o condensación de vapor de agua, procesos de evapo-
ración de refrigerantes agua u otros líquidos; procesos 
de extracción de calor y calentamiento regenerativo del 
agua de alimentación a calderas; para la recuperación del 
calor en efluentes gaseosos y líquidos residuales calien-
tes, para el enfriamiento de aire y aceite de lubricación 
en compresores, turbinas y motores, mediante camisas de 
enfriamiento y muchas otras aplicaciones industriales [3]. 
En los últimos años se vienen realizando diversas inves-
tigaciones con respecto a estos equipos.  Zahid H. Ayub 
[4] desarrolló un nomograma muy sencillo para evaluar el 
coeficiente de transferencia de calor en intercambiadores 
de calor de tubo y coraza. Este método es muy práctico, 
pero realmente no tiene grandes aportes desde el pun-
to de vista científico y por otra parte solamente se puede 
obtener el coeficiente de transferencia de calor en el lado 
de la coraza. Vera García et al [5] desarrollaron un modelo 
simplificado para el estudio de intercambiadores de calor 
de tubo y coraza. A pesar de su simplicidad, el modelo 
demuestra ser útil para el diseño preliminar de intercam-
biadores de calor de tubo y coraza que trabajan en los 
sistemas de refrigeración completos y complejos. Simin 
Wang, Jian Wen y, Yanzhong Li [6] realizaron un estudio 
experimental para mejorar la transferencia de calor en 
intercambiadores de calor de tubo y coraza. Con el fin de 
aumentar la transferencia de calor se mejoró la configu-
ración de un intercambiador de calor de tubo y coraza a 
través de la instalación de sellos en el lado de la coraza. 
Las holguras entre las placas de los  deflectores y la cás-
cara son bloqueadas por los sellos, lo que disminuye con 
eficacia el flujo de cortocircuito (by pass) en el lado de la 
cáscara. Jiangfeng Guo,  Mingtian Xu, Lin Cheng [7] en el 
año 2009 aplicaron un nuevo concepto denominado “nú-
mero del campo sinérgico” para realizar la optimización de 
intercambiadores de calor de tubo y coraza de deflectores 
segmentados. Este concepto lleva implícito dentro de sí 
varios criterios de optimización. En este caso los autores 
tomaron el campo de velocidad y el flujo de calor y usa-
ron el método de los algoritmos genéticos para resolver el 
problema de la optimización. Para analizar la transferencia 
de calor en el lado de la coraza utilizaron el método de 
Bell Delaware. Este trabajo tiene el mérito de introducir un 
nuevo concepto para optimizar intercambiadores de calor, 
sin embargo no profundiza en otros criterios de optimiza-
ción y usa uno de los métodos más antiguos para calcular 
la transferencia de calor en el lado de la coraza.  David 
Butterworth  [8]  en el año 2001 introdujo en el diseño de 
intercambiadores de calor de tubo y coraza la influencia 
de la temperatura local y de la velocidad en el grado de 
ensuciamiento o incrustamiento. El autor señala que la re-
sistencia al ensuciamiento se considera por la mayoría de 
los diseñadores como una constante, lo cual es erróneo. 
No se abordan aspectos de optimización ni de métodos 
de cálculo.
M. Fesanghary, E. Damangir e I. Soleimani [9] utilizan el 
método de análisis de la sensibilidad global mediante un 
algoritmo armónico de búsqueda para realizar la optimiza-
ción de intercambiadores de calor de tubo y coraza. Éste 
es un método Meta – heurístico de búsqueda de solución 
de un problema. Utilizan el método de Bell Delaware y 
optimizan tanto el costo de inversión como de operación. 
Los autores plantean que este método de búsqueda de 
la solución es más efectivo que el de los algoritmos ge-
néticos. V.K. Patel y R.V. Rao [10] plantean que los inter-
cambiadores de calor de tubo y coraza (ICs) son el tipo 
más común en los procesos industriales. Además, men-
cionan que la minimización del costo de estos equipos es 
un objetivo clave para diseñadores y usuarios. Debido a 
la construcción y funcionamiento de dichos equipos, el 
diseño de los mismos involucra procesos complejos para 
la selección de parámetros geométricos y de operación. 
Destacan que el enfoque tradicional de diseño de estos 
equipos involucra la valoración de diferentes geometrías 
de los mismos, para identificar aquellas que satisfagan 
una capacidad calorífica dada y un conjunto de restriccio-
nes geométricas y de operación.  En la literatura consulta-
da apenas existen referencias sobre el impacto ambiental 
de los intercambiadores de calor. El objetivo del presente 
trabajo es evaluar a través de las nuevas expresiones de la 
segunda ley de la termodinámica evaluar el impacto am-
biental de los intercambiadores de calor, relacionándolo 
con el costo de los mismos.
MATERIALES Y MÉTODOS
Función ecológica de Angulo-Brown
El análisis y la optimización de los ciclos termodinámicos 
ha sido uno de los aspectos más importantes y más ana-
lizados en la Teoría de la Termodinámica de tiempo finito. 
Además de la potencia de salida y de la tasa de genera-
ción de entropía, se presentó por primera vez un nuevo 
criterio para evaluar motores térmicos en el año 1991 por 
el mexicano Angulo Brown [11] a través de la siguiente 
expresión, a la cual denominó función ecológica:
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M teriales  Métodos
Función ecológica de Angulo-Brown
El análisis y la optimización de los ciclos termodinámicos ha sido uno de los aspectos más 
importantes y más analizados en la Teoría de la Termodinámica de tiempo finito. Además de 
la potencia de salida y de la tasa de generación de entropía, se presentó por primera vez un 
nuevo criterio para evaluar motores térmicos en el año 1991 por el mexicano Angulo Brown
[11] a través de la siguiente expresión, a la cual denominó función ecológica:
𝐸𝐸´ = 𝑃𝑃 −  𝑇𝑇𝑐𝑐.  𝜎𝜎
Donde  P es la potencia de salida del motor en kW, Tc es la temperatura del reservorio  frio en 
grados Kelvin y σ es la tasa de generación  de entropía en kW/ºK. Como la función objetivo E  
es semejante, en cierto sentido, al objetivo ecológico, entonces esta  función también se 
conoce como función  objetivo ecológica.
Esta función fue perfeccionada  por Yan [12]  como:
𝐸𝐸 = ?̇?𝑊 −  𝑇𝑇0.  𝑆𝑆?̇?𝑔
Donde:
?̇?𝑊 - Potencia de salida en kW
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Esta función fue perfeccionada  por Yan [12]  como:
considera por la mayoría de los diseñadores como una constante, lo cual es erróneo. No se 
abordan aspectos de optimización ni de métodos de cálculo.
M. Fesanghary, E. Damangir e I. Soleimani [9] utilizan el método de análisis de la 
sensibilidad global mediante un algoritmo armónico de búsqueda para realizar la optimización 
de intercambiadores de calor de tubo y coraza. Éste es un método Meta – heurístico de 
búsqueda de solución de un problema. Utilizan el método de Bell Delaware y optimizan tanto 
el costo de inversión como de operación. Los autores plantean que este método de búsqueda 
de la solución es más efectivo que el de los algoritmos genéticos. V.K. Patel y R.V. Rao [10]
plantean que los intercambiadores de calor de tubo y coraza (ICs) son el tipo más común en 
los procesos industriales. Además, mencionan que la minimización del costo de estos equipos 
es un objetivo clave para diseñadores y usuarios. Debido a la construcción y funcionamiento 
de dichos equipos, el diseño de los mismos involucra procesos complejos para la selección de 
parámetros geométricos y de operación. Destacan que el enfoque tradicional de diseño de 
estos equipos involucra la valoración de diferentes geometrías de los mismos, para identificar 
aquellas que satisfagan una capacidad calorífica dada y un conjunto de restricciones 
geométricas y de operación. En la literatura consultada apenas existen referencias sobre el 
impacto ambiental de los intercambiadores de calor. El objetivo del presente trabajo es 
evaluar a través de las nuevas expresiones de la segunda ley de la termodinámica evaluar el
impacto ambiental de los intercambiadores de calor, relacionándolo con el costo de los 
mismos.
Materiales y Métodos
Función ecológica de Angulo-Brown
El análisis y la optimización de los ciclos termodinámicos ha sido uno de los aspectos más 
importantes y más analizados en la Teoría de la Termodinámica de tiempo finito. Además de 
la potencia de salida y de la tasa de generación de entropía, se presentó por primera vez un 
nuevo criterio para evaluar motores térmicos en el año 1991 por el mexicano Angulo Brown
[11] a través de la siguiente expresión, a la cual denominó función ecológica:
𝐸𝐸´ = 𝑃𝑃 −  𝑇𝑇𝑐𝑐.  𝜎𝜎
Donde  P es la potencia de salida del motor en kW, Tc es la temperatura del reservorio  frio en 
grados Kelvin y σ es la tasa de generación  de entropía en kW/ºK. Como la función objetivo E  
es semejante, en cierto sentido, al objetivo ecológico, entonces esta  función también se 
conoce como función  objetivo ecológica.
Esta función fue perfeccionada  por Yan [12]  como:
𝐸𝐸 = ?̇?𝑊 −  𝑇𝑇0.  𝑆𝑆?̇?𝑔
Donde:
?̇?𝑊 - Potencia de salida en kW
4 
 
Donde:
considera por la mayoría de los diseñadores como una constante, lo cual es erróneo. No se 
abordan aspectos de optimización ni de métodos de cálculo.
M. Fesanghary, E. Damangir e I. Soleimani [9] utilizan el método de análisis de la 
sensibilidad global mediante un algoritmo armónico de búsqueda para realizar la optimización 
de intercambiadores de calor de tubo y coraza. Éste es un método Meta – heurístico de 
búsqueda de solución de un problema. Utilizan el método de Bell Delaware y optimizan tanto 
el costo de inversión como de operación. Los autores plantean que este método de búsqueda 
de la solución es más efectivo que el de los algoritmos genéticos. V.K. Patel y R.V. Rao [10]
plantean que los intercambiadores de calor de tubo y coraza (ICs) son el tipo más común en 
los procesos industriales. Además, mencionan que la minimización del costo de estos equipos 
es un objetivo clave para diseñadores y usuarios. Debido a la constru ción y funcionamiento 
de dichos equipos, el diseño de los mismos involucra procesos complejos para la sele ción de 
parámetros geométricos y de operación. Destacan que el enfoque tradicional de diseño de 
estos equipos involucra la valoración de diferentes geometrías de los mismos, para identificar 
aquellas que satisfagan una capacidad calorífica dada y un conjunto de restri ciones 
geométricas y de operación. En la literatura consultada apenas existen referencias sobre el 
impacto ambiental de los intercambiadores de calor. El objetivo del presente trabajo es 
evaluar a través de las nuevas expresiones de la segunda ley de la termodinámica evaluar el
impacto ambiental de los intercambiadores de calor, relacionándolo con el costo de los 
mismos.
Materiales y Métodos
Función ecológica de Angulo-Brown
El análisis y la optimización de los ciclos termodinámicos ha sido uno de los aspectos más 
importantes y más analizados en la Teoría de la Termodinámica de tiempo finito. Además de 
la potencia de salida y de la tasa de generación de entropía, se presentó por primera vez un 
nuevo criterio para evaluar motores térmicos en el año 1 91 por el mexicano Angulo Brown
[ 1] a través de la siguiente expresión, a la cual denominó función ecológica:
𝐸𝐸´ = 𝑃𝑃 −  𝑇𝑇𝑐𝑐.  𝜎𝜎
Donde  P es la potencia de salida del motor en kW, Tc es la temperatura del reservorio  frio en 
grados Kelvin y σ es la tasa de generación  de entropía en kW/ºK. Como la función objetivo E  
es semejante, en cierto sentido, al objetivo ecológico, entonces esta  función también se 
conoce como función  objetivo ecológica.
Esta función fue perfe cionada  por Yan [12]  como:
𝐸𝐸 = ?̇?𝑊 −  𝑇𝑇0.  𝑆𝑆?̇?𝑔
Donde:
?̇?𝑊 - Potencia de salida en kW
4 
 
 - Potencia de salida en kW
𝑆𝑆?̇?𝑔 - Tasa de generación de entropía en kW/ºK 
T0 - Temperatura ambiente en ºK.
Chen et al [13]  presentaron una función basada en la exergía y en la ecología  de una forma 
unificada que es aplicable a todos los ciclos termodinámicos:
𝐸𝐸´´ =  𝐴𝐴
𝜏𝜏
−  𝑇𝑇0 ∆𝑆𝑆
𝜏𝜏
= 𝐴𝐴
𝜏𝜏
−  𝑇𝑇0𝜎𝜎
Donde: A representa la salida de exergía, ∆𝑆𝑆 es la generación de entropía, σ es la tasa de 
generación de entropía y 𝜏𝜏 es el período de tiempo del ciclo. Para el  caso particular de los 
motores, la tasa de producción de exergía del ciclo es la Potencia de salida: 𝐴𝐴
𝜏𝜏
= 𝑃𝑃,  y la 
función ecológica se convierte en la función desarrollada por Yan:
𝐸𝐸´ = 𝑃𝑃 −  𝑇𝑇0.  𝜎𝜎
Esta función complementa los  aspectos de la termodinámica clásica  relacionados con la 
potencia de salida, la eficiencia y la generación de entropía
Por tanto, la expresión anterior bien pudiera aplicarse al caso de los intercambiadores de 
calor, sustituyendo P por la tasa de transferencia de calor, es decir:
𝐸𝐸´ = 𝑄𝑄 −  𝑇𝑇𝑐𝑐 .  𝜎𝜎
No obstante en los últimos años se ha cuestionado mucho la aplicación de la generación de 
entropía a los intercambiadores de calor.
Paradoja de la Generación de entropía
En las últimas décadas el estudio de la segunda ley de la termodinámica y su aplicación a los 
intercambiadores de calor ha atraído mucha atención [14]. Inspirado en el principio de 
producción de entropía mínima adelantado por Prigogine [15], Bejan [16,17] desarrolló el 
enfoque de minimización de generación de entropía (EGM) para la optimización del diseño de 
Intercambiadores de calor. 
En este enfoque, Bejan [17] tuvo en cuenta dos tipos de irreversibilidades en el 
intercambiador de calor, a saber, la conducción de calor  de corriente-a-corriente bajo una 
diferencia de temperatura y la caída de presión por fricción que acompaña a la circulación de 
fluido a través del equipo. Por lo tanto, la tasa total de producción de entropía denotada  por 
?̇?𝑆𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔 es la suma de las producciones de entropía asociadas con la conducción de calor y la 
fricción del fluido
Sin embargo, entre todos los principios variacionales de la termodinámica, el  principio de 
generación de entropía mínima de Prigogine sigue siendo el más debatido  [18].
En consecuencia, el enfoque de minimización de la generación de entropía, ampliamente 
aplicado a la modelización y la optimización de los sistemas térmicos que deben su 
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función ecológica se convierte en la función desarrollada por Yan:
𝐸𝐸´ = 𝑃𝑃 −  𝑇𝑇0.  𝜎𝜎
Esta función complementa los  aspectos de la termodinámica clásica  relacionados con la 
potencia de salida, la eficiencia y la generación de entropía
Por tanto, la expresión anterior bien pudiera aplicarse al caso de los intercambiadores de 
calor, sustituyendo P por la tasa de transferencia de calor, es decir:
𝐸𝐸´ = 𝑄𝑄 −  𝑇𝑇𝑐𝑐 .  𝜎𝜎
No obstante en los últimos años se ha cuestionado mucho la aplicación de la generación de 
entropía a los intercambiadores de calor.
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,  la función ecológica se 
convierte en la función desarrollada por Yan:
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unificada que es aplicable a todos los ciclos termodinámicos:
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𝜏𝜏
−  𝑇𝑇0 ∆𝑆𝑆
𝜏𝜏
= 𝐴𝐴
𝜏𝜏
−  𝑇𝑇0𝜎𝜎
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𝐸𝐸´ = 𝑃𝑃 −  𝑇𝑇0.  𝜎𝜎
Esta función complementa los  aspectos de la termodinámica clásica  relacionados con la 
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Paradoja de l  Generación de entropí
E  las últimas déca as el estudio de la seg nda ley de la termodi ámica y su aplicación a los 
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Sin embargo, entre todos los principios variacionales e la termodinámica, el  principio de 
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Esta función complementa los aspectos de la termodiná-
mica clásic  relac o dos con la ot nci  de salida, la 
eficiencia y la generación de entropía.
Por tanto, la expresión anterior bien pudiera aplicarse al 
caso de los intercambiadores de calor, sustituyendo P por 
la tasa de tra sferencia d c lor, es decir:
𝑆𝑆?̇?𝑔 - Tas  de gene ación de entropía en kW/ºK 
T0 - Temperatura ambiente en ºK.
Chen et al [13]  presentaron una función basada en la exergía y en la ecología  de una forma 
unificada que es aplicable a todos los ciclos termodinámicos:
𝐸𝐸´´ =  𝐴𝐴
𝜏𝜏
−  𝑇𝑇0 ∆𝑆𝑆
𝜏𝜏
= 𝐴𝐴
𝜏𝜏
−  𝑇𝑇0𝜎𝜎
Donde: A representa la salida de exergía, ∆𝑆𝑆 es la generación de entropía, σ es la tasa de 
generación de entropía y 𝜏𝜏 es el período de tiempo del ciclo. Para el  caso particular de los 
motores, la tasa de producción de exergía del ciclo es la Potencia de salida: 𝐴𝐴
𝜏𝜏
= 𝑃𝑃,  y la 
función ecológica se convierte en la función desarrolla a por Yan:
𝐸𝐸´ = 𝑃𝑃 −  𝑇𝑇0.  𝜎𝜎
Esta función complementa los  aspectos d  la termodinámica clásica  relacionados con la 
p tencia de salida, la eficienc a y la ge eración de ntr pía
Por tanto, la expresión anterior bien pudiera aplicarse al caso de los intercambiadores de 
calor, ustituyendo P por la tasa de transferencia e calor, es decir:
𝐸𝐸´ = 𝑄𝑄 −  𝑇𝑇𝑐𝑐 .  𝜎𝜎
No obstante en los últimos años se ha cuestionado mucho la aplicación de la generación de 
e tropía a los int rcambiadores de calor.
Par doja de la Generación de entropía
En las últimas décadas el estudio de la segu da ley de la termodinámica y su aplicación a l s 
interca biadores de calor ha atraído mucha atención [14]. Inspirado en el principio de 
producción de entropía mínima adelantado por Prigogine [15], Bejan [16,17] desarrolló el 
enfoque de minimización de generación de entropí  (EGM) ara la optimización el diseño de 
I t i es de calor. 
En este enfoque, Bejan [17] tuv  en cuenta dos tipos de irr v rsibilidades en el 
interca biador de calor, a saber, la c n ucción e calor  de rriente-a-corrie te bajo una 
dif re cia de temperatura y la caída de presión por fricción que acompaña a la circulación de 
fluido a través del equipo. Por lo tanto, la tasa total de producción de entropía denotada  por 
?̇?𝑆𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔𝑔 es la suma de las pr ducciones de entropía asociad s con la conducción de calor y la 
fricción del fluido
Si  embargo, entre todos los principios v riacionales de la termodinámica, el  principio d  
generación de entropía mínima de Prigogine sigue si nd  el más debatido  [18].
En consecuencia, el enfoque de minimización de la generación de entropía, ampliamente 
aplicado a la modelización y la optimización de los sistemas térmicos que deben su 
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No obstante en los últimos años se ha cuestionado mucho 
la aplicac ón de l  generación d entropía  los interca -
bi dores de c lor.
Paradoja de la Generación d  entropía
E  las últi as décadas el estudio de la segunda ley de 
la termodi ámica y su aplicación a los intercambiadores 
de calor ha atraído much  atención [14]. I spirad  en el 
principio e pro u ción de entropía mínim  adelantado 
por Prigogine [15], Bejan [16,17] desarroll  el enfoque de 
minimización de gener ción de e tropía (EGM) para la op-
timización del dis ño de Inter ambiadores de calor. 
En est  n oque, Bejan [17] tuvo en cuenta dos tipo  de 
irreversibilidades en el intercambiador de calor, a saber, 
la conducción de calor  de corriente-a-corrie te bajo una 
d fer n ia de t mper tura y la caída de presión por fricción 
que acompaña a la circulación de flu do a través el equi-
po. Por lo t nto, la tasa total de roducción e entropía 
denotada  por 
𝑆𝑆?̇?𝑔 - Tasa de generación de entropía en kW/ºK 
T0 - Temperatura ambient en ºK.
Chen et al [13]  presenta on una función basada  l exergía y en la ecologí  de una forma 
unificada que es aplicable a to os los cicl s termodinámicos:
𝐸𝐸´´ =  𝐴𝐴
𝜏𝜏
−  𝑇𝑇0 ∆𝑆𝑆
𝜏𝜏
= 𝐴𝐴
𝜏𝜏
−  𝑇𝑇0𝜎𝜎
Donde: A representa la salida d  exergía, ∆𝑆𝑆 es la generació  e entropí , σ es la tasa de 
generación de entropía y 𝜏𝜏 es el perí do de tiempo del ciclo. Para el  caso particular de los 
mo ores, la tasa e producción de exergía del ciclo es la P t ncia de salida: 𝐴𝐴
𝜏𝜏
= 𝑃𝑃,  y la 
función ecológica se convierte en la función desar ollada por Yan:
𝐸𝐸´ = 𝑃𝑃 −  𝑇𝑇0.  𝜎𝜎
Esta función complementa los  spe tos de la termodi ámic clásic   relacionados con la 
potenci  de salida, a eficiencia y la generación de entropía
Por t nto, la xp esión nterior bien pudiera aplicarse al caso de los intercambiadores de 
calor, sustituyendo P por la tasa de transferencia de calor, es decir:
𝐸𝐸´ = 𝑄𝑄 −  𝑇𝑇𝑐𝑐 .  𝜎𝜎
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fricción del fluido
Sin embargo, entre todos los principios variacionales de la termodinámica, el  principio de 
generación de entropía mínima de Prigogine sigue siendo el más debatido  [18].
En consecuencia, el enfoque de minimización de la generación de entropía, ampliamente 
aplicado a la modelización y la optimización de los sistemas térmicos que deben su 
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l número de gener ción de entropía definido de tal ma-
nera, presenta la llamada “Paradoja de la Generación de 
Entropía [20] ”
Entransía
En el año 2007 los científicos chinos Zeng-Yuan Guo, 
Hong-Ye Zhu, Xin-Gang Liang [21] definieron una cantidad 
apropiada E que se corresponde con la energía eléctrica 
almacenad  en un capacitor basados en la analogía entre 
los sistemas térmicos y eléctricos. Esta cantidad E se de-
fine como Entransy (En español Entransía) que se calcula 
como:
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método de minimización de la generación de entropía se basa en los procesos de conversión 
de calor en trabajo, mientras que en el diseño de intercambiadores  de calor lo más importante 
es  la velocidad y la eficiencia de la  transferencia de calor [19]. 
P r otr  part  las plicaciones relacion das con el método de la generación de entropía se 
bas n fundament lmente en el númer  dimensional de generación de entropía definido por la 
relación de la tasa de generación de entropía con la tasa de capacidad calorífica. Se ha 
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definieron una cantidad apropiada E que se corresponde con la energía eléctrica almacenada 
en un capacitor basados en la analogía entre los sistemas térmicos y eléctricos. Esta cantidad 
E se define como Entransy (En español Entransía) que se calcula como:
𝐸𝐸𝑣𝑣ℎ = 12 𝑄𝑄𝑣𝑣ℎ.𝑈𝑈ℎ = 12 𝑄𝑄𝑣𝑣ℎ.𝑇𝑇  
Donde  𝑄𝑄𝑣𝑣ℎ = 𝑀𝑀. 𝑐𝑐𝑣𝑣.𝑇𝑇 es la energía térmica del calor almacenado en un objeto con volumen 
constante, el cual puede ser referido como la carga térmica.  
Uh ó T   representa el potencial térmico
La entra sía físicamente es la capacidad o potencial de un cuerpo para transmitir calor. Junto 
con el concepto de Entransía surgió el concepto de “Disipación de Entransía”.
Se ha encontrado que en los procesos irreversibles se disipa la Entransía y disminuye por 
tanto la capacidad de transmitir calor [22]. Mientras mayor sea la disipación de Entransía, 
mayor será el grado de irreversibilidad en el proceso de transferencia de calor.
Mucho esfue zo se ha dedicado al estudio de la teoría de la disipación de entransía. Wang et 
al. [23] obtuvier n  una ecuación de transferencia de entransía para  describir los procesos de 
transferencia de Entransía de un fluido viscoso multi - componente sometido a transferencia 
de calor por conducción y convección, difusión de masa y reacciones químicas
Chen y R n [24] definieron una relación de diferencia de temperatura para el  flujo de calor 
como la resiste cia térmica generalizada de los procesos de transferencia de calor por 
convección, y esar ollaron  la te ría de la resistencia térmica mínima para la optimización de 
la transferencia de calor por convección, se encontró que el principio de mínima resistencia 
térmica es equivalente al principio extremo de disipación de Entransía
Chen et al. [25] optimizaron el proceso de transferencia de calor por convección en una 
cavidad cuadrada mediante el principio de minimización de generación de entropía y el 
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procesos de transferencia de Entransía de un fluido visco-
s  ulti - componente sometid  a transf rencia d  calor 
p r conducción y c nvección, difusión de masa y reaccio-
es químic s
Chen y Ren [24] defi ieron una r lación de diferencia de 
temperatur  para el  flujo de calor como la resistencia tér-
mica generalizada de los procesos de transferencia de ca-
lor por convección, y desarrollaron  la teoría de la resisten-
ci  térmica mínima para la optimización de la transferencia 
de c lor por co v cción, se encontró que el principio de 
mínima resist cia térmica es equivalente al principio ex-
tremo de disipación de Entransía
Chen et al. [25] optimizaron el proceso de transferencia de 
calor por convección en una cavidad cuadrada mediante 
el principi  de inimización de generación de entropía y el 
principio de disipación extrema de entransía, y los resulta-
dos indican que el primero produjo la mayor conversión de 
calor en trabajo, mientras el último hizo máxima la eficien-
cia de  la transferencia de calor por convección. 
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Xia et al. [26] estudiaron las distribuciones de los paráme-
tros óptimos de un intercambiador de calor de dos fluidos 
mediante el uso de la teoría de control óptimo bajo la con-
dición de carga de calor fija y tomando la minimización 
de la disipación de entransía como el objetivo de la opti-
mización.
Guo et al. [27] encontraron que la tasa total de disipación 
de entransía alcanza el mínimo cuando la tasa local de 
disipación de entransía se distribuye uniformemente a lo 
largo del intercambiador de calor, lo que se denomina el 
principio de equipartición de la  disipación de entransía.
Liu et al [28] investigaron la aplicabilidad de los principios 
de extremos de generación de entropía y de disipación de 
entransía para la optimización de los  intercambiadores  de 
calor, y encontraron que el primero es mejor para la opti-
mización de los  intercambiador de calor cuando funciona 
en el ciclo Brayton, mientras que el último da los mejores 
resultados cuando el intercambiador de calor es sólo para 
el propósito de calentar o enfriar fluidos.
Recientemente se investigó la influencia de la disipación 
viscosa durante el calentamiento en la entransía en inter-
cambiadores de calor de dos fluidos [29], y la disipación 
de principio de disipación extrema de la entransía y se 
extendió a la transferencia de calor por radiación en la re-
ferencia  [30] y la optimización de las redes de transporte 
en [31].
Xu et al. [32,33] derivaron las expresiones de disipación 
de entransía debida a la conducción del calor y a la fric-
ción del fluido en los intercambiadores  de calor. Cuando 
la disipación de entransía es aplicada a la evaluación del 
rendimiento y la optimización del diseño de los intercam-
biadores de calor, es necesario que sea adimensional. 
En [34], se introduce un método adimensional para la disi-
pación de entransía en los intercambiadores de calor y se 
introduce entonces el concepto de número de disipación 
de entransía, el cual puede ser utilizado para evaluar el 
rendimiento de los intercambiadores de calor.
Función Ecológica según la disipación de entransía
Teniendo en cuenta que la disipación de entransía es un 
concepto más apropiado que la generación de entropía 
para evaluar las irreversibilidades en los intercambiado-
res de calor, según lo expuesto en el epígrafe anterior y 
teniendo en cuenta los principios en que se basa la fun-
ción ecológica de Angulo-Brown, se desarrolló la siguiente 
nueva función ecológica para evaluar el impacto ambiental 
de los intercambiadores de calor:E´ = Q −  ∆GTAMTD 
 
E´ = Q −  ∆GTAMTD 
 
 
Donde:
Q – Tasa de transferencia de calor o carga térmica en kW.
Q – Tasa de transferencia de calor o carga térmica en kW.
∆GT – Disipación total de entransía en el intercambiador en kWºK.
LMTD – Diferencia de la temperatura media logarítmica en ºK.
∆GT = 12 Uo cal ∗ AT ∗ F ∗ LMTD[(Thi − Tho) + (Tci − Tco)] + ṁt ΔPtρt (Th,o−Th,i)lnTh,o
Th,i +ṁs ΔPsρs (Tc,o−Tc,i)lnTc,o
Tc,i
Donde:
Uocal – Coeficiente global de transferencia de calor en W/m2 ºK,
At – Área total de transferencia de calor en m2.
Thi – Temperatura de entrada del líquido caliente en º K
Tho – Temperatura de salida del líquido caliente en º K
Tci – Temperatura de entrada del líquido frio en º K
Tco – Temperatura de salida entrada del líquido frio en º Kṁt – Flujo másico por el lado del tubo en Kg/s.ṁs – Flujo másico por el lado de la coraza en Kg/s..
ΔPt – Caída de presión por el lado del tubo en Pa.
ΔPs – Caída de presión por el lado del tubo en Pa.
ρt – Densidad del fluido por el lado del tubo en Kg/m
3.
ρc – Densidad del fluido por el lado de la coraza en Kg/m
3.
Costo de los intercambiadores de calor.
El costo total de los intercambiadores de calor se calcula hasta el momento por los diferentes 
autores consultados de una manera bastante aproximada. Este costo total (Ctot ) incluye la 
inversión de capital (Ci), el costo de la energía (Ce), el costo de operación anual (Co) y el 
costo total de descuento de operación de (Cod)  [35].Ctotal = Cinversión +  Coperación
Adoptando la correlación de Hall  [36], el capital de inversión Ci se calcula en función del 
área superficial del intercambiador:
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Th,i +ṁs ΔPsρs (Tc,o−Tc,i)lnTc,o
Tc,i
onde:
Uocal – Coeficiente global de transferencia de calor en W/m2 ºK,
At – Área total de transferencia de calor en m2.
Thi – Temperatura de entrada del líquido caliente en º K
Tho – Temperatura de salida del líquido caliente en º K
Tci – Temperatura de entrada del líquido frio en º K
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̇ s       la c raza en Kg/s..
ΔPt Caída de presión por el lado del tubo  Pa.
ΔPs – Caída de presión por el lado del tubo en Pa.
ρt – Densidad del fluido por el lado del tubo en Kg/m
3.
ρc – ensidad del fluido por el lado de la coraza en Kg/m
3.
Costo de los intercambiadores de calor.
El costo total de los intercambia ores de calor se calcula hasta el momento por los diferentes 
autores consultados de una manera bastante aproximada. Este costo total (Ctot ) incluye la 
inversión de capital (Ci), el costo de la energía (Ce), el costo de operación anual (Co) y el 
costo total de descuento de operación de (Cod)  [35].Ctotal = Cinversión +  Coperación
Adoptando la correlación de Hall  [36], el capital de inversión Ci se calcula en función del 
área superficial del intercambiador:
8 
 
 – Temperatura de sali a del líquido calie te en º K
Q – Tasa de transferencia de calor o carga térmica en kW.
∆GT – Disipación total de entransía en el intercambiador en kWºK.
LMTD – Difere cia de la temperatura media logarítmica e  ºK.
∆GT = 12 Uo cal ∗ AT ∗ F ∗ LMTD[(Thi − Tho) + (Tci − Tco)] + ṁt ΔPtρt (Th,o−Th,i)lnTh,o,i +ṁs ΔPsρs (Tc,o−Tc,i)lnTc,o
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̇ s  la c raza en Kg/s..
ΔPt – Caída de presión por el lado del tubo  Pa.
s í   r i  r l l  l t  n .
ρt – Densidad del fluido por el lado del tubo en Kg/m
3.
c i  l fl i  r l l   la c raza en Kg/m
3.
Costo de los int rcambiadores de calor.
El costo total de los intercambia ores de calor se calcula hasta el momento por los diferentes 
autores consultados de una manera bastante aproximada. Este costo total (Ctot ) incluye la 
inversión de capital (Ci), el costo de la energía (Ce), el costo de operación anual (Co) y el 
costo total de descuento de p ración de (Cod)  [35].Ctotal = Cinversión +  Coperación
Adoptando la correlación de Hall  [36], el capital de inversión Ci se calcula en función del 
área superficial del intercambiador:
8 
 
 – Flujo másico por el lado del tubo en Kg/s.
Q – Tasa de transferencia de calor o carga térmica en kW.
∆GT – Disipación total de entransía en el intercambiador en kWºK.
LMTD – Difere cia de la temperatura media logarítmica e  ºK.
∆GT = 12 Uo cal ∗ AT ∗ F ∗ LMTD[(Thi − Tho) + (Tci − Tco)] + ṁt ΔPtρt (Th,o−Th,i)lnTh,o,i +ṁs ΔPsρs (Tc,o−Tc,i)lnTc,o,i
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 – Densi ad del fluido por el lado de la coraza en Kg/m3.
Costo de los intercambiadores de calor.
El costo t tal d  os inte cambia ores de calor se calcula 
hasta el mom nto por los diferentes autores consult dos 
de una manera basta te proximada. Este costo total 
(Ctot ) incluye la inversión de capi al (Ci), el costo de la 
energía (Ce), l cost  de operación anu l (Co) y el costo 
total d de cu nto e operación de ( )  [ ]. 
Q – Tasa de transferencia de calor o carga tér ica en k .
∆GT – Disipación total de entransía en el interca biador en k ºK.
L D – Diferencia de la te peratura edia logarít ica en ºK.
∆GT = 12 Uo cal ∗ AT ∗ F ∗ L TD[(Thi − Tho) + (Tci − Tco)] + ̇ t ΔPtρt (Th,o−Th,i)lnTh,o
Th,i +
̇ s
ΔPs
ρs
(Tc,o−Tc,i)
ln
Tc,o
Tc,i
Donde:
Uocal – Coeficiente global de transferencia de calor en / 2 ºK,
At – Área total d transferenci  de calor en 2.
Thi – T peratura de ent ada del líquido caliente en º K
Tho – Temperatura de salida del líquido caliente en º 
Tci Te peratura de entra a del líquido frio en º K
Tco – Temperatura de salida entrada del líquido frio en º K
̇ t Flujo ásico por el lado del tubo en Kg/s.
̇ s – Flujo másico por el lado de la coraza en Kg/s .
ΔPt Caída de presión por el lado del tubo e Pa.
ΔPs – Caída de presión por el lado del tubo en Pa.
ρt – Densidad del fluido por el lado del tubo en Kg/
3.
ρc Densidad del fluido por el lado de la coraza en Kg/
3.
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costo total de scuent d  operación de (Cod)  [35].Ctotal = Cinversión +  Cop ración
Ad p ando a co relación de Ha l  [36], el capital de inversión Ci se calcula en función del 
área superficial el interca bi dor:
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Adop ando la c rrelación de Hall  [36], el capital de in-
versión Ci se calcula n función l área superficial del 
interc mbiador:Cinversión = 1 +  a2Ata3
Donde, a1 = 8000, a2 = 259,2 y a3= 0,93 para el intercambiador hecho de acero inoxidable 
tanto para la coraza como para los tubos [18]. El descuento de costo total de operación en 
relació  con potencia de bombeo para superar las pérdidas por fricción se alcula de las 
siguientes ecuaciones:Co = PCEH  CoD = ∑ Co(1+i)knyk=1
CE es el costo de la energía eléctrica en $/kW h, i la tasa de descuento anual, ny el número de 
años de vida de la instalación, H las  horas de trabajo al año.
Optimización Multi – Objetivo usando la función ecológica y el costo como funciones 
objetivos
Para realizar la optimización multi-objetivo de los intercambiadores de calor, se utilizó el 
método de Bell-Delaware. Se usaron como funciones objetivos el costo total y la función 
ecológica.  
Todo el procedimiento se realizó utilizando algoritmos genéticos de segunda generación 
(NSGAII), implementado en MATLAB.  Se usó una población inicial de 50 individuos y un 
total de 100 generaciones.
Se debía entonces:
Maximizar:   E´ = Q −  ∆GT
LMTD
Minimizar: Ctotal = Cinversión +  Coperación
Se utilizaron como variables independientes la longitud del tubo, el diámetro del tubo, el 
número de tubos y el espaciamiento entre deflectores.  Se usaron 10 restricciones mecánicas 
dentro del proceso de optimización que fueron las siguientes:
1. Criterio de Pettigrew y Gorman,  el cual establece que la frecuencia reducida por el 
vertimiento de vórtice debe ser mayor que dos veces el número de  Strouhal.
2. La deflexión por turbulencia (ymax) debe ser menor de 0,254 mm.
3. Chequeo a la inestabilidad elástica del fluido. Según Pettigrew y Taylor, la velocidad 
del fluido por dentro del tubo debe ser menor que la velocidad crítica.
4. La tensión equivalente actuante en la coraza tiene que ser menor que la tensión 
admisible del  material de la coraza.
5. La presión máxima permisible en la coraza (Según norma ASME) es mayor que la 
presión actuante.
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1. Criterio de Pettigrew y Gorman, el cual establece que 
la frecuencia reducida por el vertimiento de vórtice 
debe ser mayor que dos veces el número de Strouhal.
2. La deflexión por turbulencia (ymax) debe ser menor 
de 0,254 mm.
3. Chequeo a la inestabilidad elástica del fluido. Según 
Pettigrew y Taylor, la velocidad del fluido por dentro 
del tubo debe ser menor que la velocidad crítica.
4. La tensión equivalente actuante en la coraza tiene 
que ser menor que la tensión admisible del material 
de la coraza.
5. La presión máxima permisible en la coraza (Según 
norma ASME) es mayor que la presión actuante.
6. La tensión circunferencial en los tubos según código 
ASME sección VIII debe ser menor que la permisible 
del material de los tubos.
7. La tensión longitudinal en los tubos según código 
ASME sección VIII debe ser menor que la permisible 
del material de los tubos.
8. La Tensión equivalente en el tubo considerándolo 
como bóveda de paredes delgadas debe ser menor 
que la permisible del material de los tubos.
9. La Tensión equivalente en el tubo considerándolo 
como bóveda de paredes gruesas debe ser menor 
que la permisible del material de los tubos.
10.  La Tensión equivalente en el tubo considerándo-
lo como bóveda de paredes gruesas y teniendo en 
cuenta le temperatura.
La longitud de los tubos se varió entre 1 y 5 metros. Los 
diámetros entre 20 y 80 mm de acuerdo a los diámetros 
de tubos normalizados.  El número de tubos se  varió entre 
100 y 800 y el espaciamiento entre deflectores entre 100 
y 500 mm.
Se utilizó como caso de estudios un caso de la literatura 
[37], donde se evaluaban parámetros térmicos del inter-
cambiador que expresa lo siguiente:
Diseñar un intercambiador  para un condensado secun-
dario de un condensador de metanol de 95 ºC a 40 ºC. El 
rango o razón de flujo del metanol es de 100,000 kg/h. Se 
utilizará agua salobre como refrigerante con una elevación 
de temperatura de 25ºC a 40ºC.
En dicho caso solamente se considerará el diseño térmi-
co. El refrigerante es corrosivo, por tanto se asignará al 
lado del tubo.
Los datos generales del problema son los siguientes:
Capacidad Calorífica del Metanol o calor específico = 2,84 
kJ/kgºC
Capacidad Calorífica del Agua o calor específico = 4,2 kJ/
kgºC
mh = 100,000 Kg/h
Thi = 95 ºC
Tho = 40 ºC
Tci = 25 ºC
Tco = 40 ºC
En este caso se modificó el objetivo del problema, siendo 
ahora optimizar dicho intercambiador de calor teniendo en 
cuenta el costo y el impacto ambiental a través de la fun-
ción ecológica.
Análisis de los resultados
En la figura 1 se muestra el frente de Pareto de los resul-
tados obtenidos.
Figura 1. Función ecológica versus costo
En la tabla 1 se muestran los resultados obtenidos de la 
optimización.
Tabla 1. Valores de las variables y de las funcio-
nes de la optimización del caso de estudio.
Longitud 
del tubo 
en m
diámetro 
del tubo 
en mm
Número 
de tubos
Espacio 
entre deflec-
tores en mm
Costo 
en $
Función 
Eco-
lógica 
en kW
5,000 42 778 135,58 16567,87 158,80
4,699 69 766 454,63 9096,04 126,03
4,917 53 776 176,28 11790,32 154,08
1,505 80 764 480,12 8988,87 58,39
2,646 79 763 477,56 9013,79 88,42
1,861 79 764 480,89 8996,24 68,77
4,998 46 778 158,31 13464,53 156,78
4,940 47 776 144,01 14562,24 157,40
4,996 48 778 163,17 12870,86 156,18
1,235 78 761 481,95 8984,35 49,82
3,957 70 768 471,79 9061,67 114,52
3,444 73 766 461,18 9049,40 106,36
4,255 70 777 469,16 9068,98 119,34
2,635 67 769 453,16 9046,74 91,88
4,970 43 777 139,11 15916,52 158,30
2,299 79 763 479,08 9006,03 80,26
1,702 79 759 481,19 8993,06 64,12
1,024 79 762 479,26 8979,49 42,59
4,998 46 777 142,33 15050,53 158,06
1,001 80 758 484,09 8977,01 41,39
2,187 79 764 482,47 9002,25 77,30
De la figura 1 se puede apreciar que un incremento de los 
valores de la Función Ecológica requieren de un aumento 
considerable del costo. Los valores del costo aumentan 
con el aumento deseado de la función ecológica mediante 
un polinomio de la forma siguiente:
Costo=8348.167+0.59091006*E´+0.067707191*E´2 
-0.00058474202*E´3
Para valores de la función ecológica de más de 60 kW, el 
costo sobrepasa los 85000 pesos.
A medida que aumenta el número de tubos aumenta el va-
lor de la función ecológica, pero también aumenta el costo 
del intercambiador.
Cuando se entremezclan todos los factores en la optimi-
zación para determinar el “trade off” entre el costo y la 
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función ecológica es la longitud del tubo el parámetro que 
más influye en el costo y en la función ecológica.  A me-
dida que aumenta la longitud del tubo aumenta la función 
ecológica, pero aumenta bruscamente el costo
CONCLUSIONES
El enfoque de minimización de la generación de entropía, 
ampliamente aplicado a la modelización y la optimización 
de los sistemas térmicos que deben su imperfección ter-
modinámica a las irreversibilidades de la transferencia de 
calor, la transferencia de masa, y del flujo de fluido, mues-
tra  inconsistencias y paradojas en aplicaciones de dise-
ños de intercambiadores de calor. 
Aplicando los conceptos de disipación de entransía y la 
función ecológica de Angulo Brown, se desarrolló una 
nueva función ecológica más apropiada para evaluar el 
impacto ambiental de los intercambiadores de calor.
En el caso de los intercambiadores  de calor, conviene 
maximizar la función ecológica, pero al mismo tiempo mi-
nimizar el costo del intercambiador. Estas dos funciones 
se contraponen y entonces hay que llegar a soluciones 
compromiso a través de un diagrama de Pareto.
Para el ejemplo analizado, a partir de los 60 kW el costo 
crece abruptamente. De todas las variables analizadas, la 
que más influencia tiene, tanto en el valor de la función 
ecológica como en el costo es la longitud del tubo.
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